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ABSTRACT 

Highly compact heat exchangers are desired for regenerative gas turbine cycle with super critical carbon dioxide as 

a working fluid. A set of empirical correlations of local heat transfer coefficient and pressure loss coefficient are 

newly derived based on experiments using micro channel heat exchanger (MCHE) with supercritical carbon 

dioxide as a working fluid. They are Nu= C1Re0.8Pr0.6 , C1=0.0473, f= C2Re-0.25 , C2=2.29.The same correlation of 

Nusselt number is found applicable to both fluids and its value is almost two times larger than Dittus Boelter 

correlation. It was also shown that the above form is applicable to a wide range of geometry with the values of 

constants C1 and C2 changed. For example, the correlations with C1=0.010 and C2=0.155 are applicable to an 

existing tubular heat exchanger. Accuracy of both correlations is confirmed within 5% errors for MCHE with 

S-shaped fins in the range of pressures 9~12.5MPa and temperatures 280~390K. Based on the correlations, design 

method of heat exchanger is also developed.  
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１．はじめに 

集光型太陽熱発電は、太陽熱エネルギーを溶融塩

に蓄えることにより天候の変化に拘わらず出力を

平準化できるので近年注目されている。実績ある

溶融塩の最高使用温度は８５０Ｋ程度であるので、

これまでの発電方式の主流はランキンサイクルで

あった（蒸気タービン効率３９％）。他方、加圧空

気を蓄熱せずに直接、集光外熱方式で加熱する、

開放型ブレイトンサイクルも検討されているが、

熱交換器の製作が難しくタービン入り口温度、圧

力の実績値は、１３００Ｋ、１ＭＰａ程度に留ま

っており、現段階でのサイクル熱効率は前記ラン

キンサイクルの値を下回っている。前報１）では、

太陽熱発電向けに、超臨界二酸化炭素を作動媒体

とする新しいガスタービンサイクルを提唱した。

このサイクルは、８００Ｋ程度の中温度で動作す

るクローズド再生サイクルで、高いサイクル効率

を実現するには、高性能の熱交換器が必要である

ことを明らかにした。本報告では、コンパクト熱

交換器の一種であるマイクロチャンネル熱交換器

を取り上げてその伝熱性能を実験的に評価した。 

 

２．ソーラーガスタービン 

２．１ タワー集光太陽熱発電システム 

 １００ＭＷ級の大規模なソーラー発電では、太

陽エネルギーを集光し熱エネルギーに変換して発

電する熱発電が有望視されている。なかでも、蓄

熱剤を介して 24 時間一定出力を供給する方式が主

流になるとみられる。図１は、この方式の概要を

示す。フィールドに照射される直接光を、地面に

配置した可動鏡で反射し、中央反射鏡で光線の向

きを変えたのち、地上近傍に設置されたレシーバ

に集光する（ビームダウン方式）。レシーバには低

温タンクから溶融塩が供給され、レシーバで熱交

換後に高温タンクに回収される。その一部は、中

間熱交換器を介して、タービン系の作動流体に伝

達され、発電する。必要に応じて、過渡的に天然

ガスで熱量を補う。２） 

 

２．２ 中温度作動のガスタービンサイクル 

前報１）で、臨界点近傍の超臨界二酸化炭素の特性

を利用した、前置冷却（ＰＣ）と中間冷却（ＩＣ）

を備えた再生サイクルを検討し、圧縮機入り口温

度(CIT)308K,タービン入口条件 TIT800K,TIP20MPa
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下で、サイクル熱効率４７％を得た。ただし、熱

交換器の特性に、再生熱交換器（ＲＨＸ）の温度

効率（高温側）98%、中間熱交換器（ＩＨＸ）の圧

力損失 1.2%（240kPa）を仮定した。図２は、太陽

熱の供給量が 50MW の場合のエネルギー線図を示

す。この熱交換特性を、従来の熱交換器で実現す

ると、大きさが巨大になり実際的ではない。そこ

で、マイクロチャンネル熱交換器の適用可能性を

検討するため、基礎実験を行った。 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

  

図１ 蓄熱型ビームダウン集光太陽熱発電の概要 

 

図 2 超臨界二酸化炭素を用いたガスタービン 

サイクル構成図の一例 

 

３． 熱交換器性能評価 
３．１ 試験体 
伝熱性能の向上および排熱回収システムのコンパ
クト化を図るために、試験体として新規にコンパ
クト化した熱交換器を設計・製作した。実際の熱

交換器形状の模式図を図３、図４に示す。このマ
イクロチャンネル熱交換器は無酸素銅にて製作さ
れており、これを PCHE-M 型試験体と称す。この
PCHE-M 型の製作には、光エッチングおよび拡散接
合の両技術が用いられている。流路形状はエッチ
ングにより化学的に銅版上に作成され、流体の挙
動は流路内のＳ字型フィンの形状により制御され
ている。その流路が掘り込まれた銅板を拡散接合
により高圧・高温条件で一体化した。水力等価直
径の最適化によって、CO2流路用銅板の厚さは 0.91 
mm、流路の深さは 0.47 mm と算出された。図３の
下３枚の銅板の各々にエッチングによりｍｍオー
ダー寸法の流路を構成し、図４に示すように、水
側のプレートを２枚のＣＯ２側のプレートで挟み、
拡散接合により接合する。組み上げた供試体は長
さ,幅、厚さがそれぞれ 1000mm, 78mm, 14mm の
直方体である。図４は重ね合わせの状況を示す。
図３に示すようにＣＯ２と水は対向流を構成して
いる。 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

図3  PCHE-M型のCO2側および 
水側プレート形状図 

 

 
図4 PCHE-M型の断面図 

 
応力計算によってこの熱交換器は 15 MPaまでの圧
力に耐えられることが示された。流路形状および
流路内の S字型フィンに関しては FLUENT３）を用い
て既に最適化されたものを用いている４）。フィンの
角度 52°は熱伝達率と圧力損失係数との比、h/f
を考慮した際に最適な角度であると考えられてお
り、今回の熱交換器においても CO2側・水側の両流
路に用いた。熱交換器の伝熱性能を評価する際に
は以下の方法を用いた。熱交換器を微小計算要素
に分割し、個々の計算要素を対象にしてコンピュ
ータシミュレーションを行い、部分ごとの総括熱
伝達係数を算出する。それらを積算し平均化して
熱交換器全体の総括熱伝達係数とした。 
これは今回の動作条件では CO2 が臨界点付近を通
り、臨界点近傍では流体の特性は急激に変化する。

 

 S o la r h e a t

ＬＰＣ T u rb in e G

7 1 4K 8 0 0K , 20 M P a ,47 1kg /s

B yp a ss

図 ２ R C + ICサ イクル

Ｈ ＰＣ

ＣＴ Ｈ Ｔ

3 1 3K

7 4 5K

32 0 K

3 0 8K ,

1 2 .6 M P a 3 0 8K 2 3 .6 M W

5 0 M W t

XHI

再生熱交換器

IC

前置冷却器

S o la r h e a t

ＬＰＣ T u rb in e G

7 1 4K 8 0 0K , 20 M P a ,47 1kg /s

B yp a ss

図 ２ R C + ICサ イクル

Ｈ ＰＣ

ＣＴ Ｈ Ｔ

3 1 3K

7 4 5K

32 0 K

3 0 8K ,

1 2 .6 M P a 3 0 8K 2 3 .6 M W

5 0 M W t

XHI

再生熱交換器

IC

前置冷却器

 

 
中央反射鏡

発電系

集光系

低温タンク

高温タンク

NGガス加熱器

電気 タービン

可動鏡 レシーバ

太陽

 

 
中央反射鏡

発電系

集光系

 

 
中央反射鏡

 

 
中央反射鏡

 

 
中央反射鏡

 

 

 

 
中央反射鏡

発電系

集光系

低温タンク

高温タンク

NGガス加熱器

電気 タービン

可動鏡 レシーバ

太陽

 
水流れ方向 CO2流れ方向 



 3 

そのため、物性値が器内で変化しないという仮定
が成立する場合に使える対数平均温度差法を、こ
の場合には用いることができないためである。 
流路形状の模式図を図５に示す。この S 字型フィ
ンは正弦曲線から作られたものである。角度 は、
図６に示す様に、フィンの中央部と主流方向とが
なす角度である。点 A および B は正弦曲線の山お
よび谷に当たる点であり、その A から B までの距
離をフィン長さと定義した。また、フィンの幅を
df、流路幅を(dy-df)で定義した。このパターンを
繰り返して流路を形成した。（図５参照）CO2側・水
側とも S字型フィンを配置した流路を用いている。
S字型フィンの形状パラメータを CO2側・水側 共に
表 1にまとめる。両者は幾何学的に相似である。 
 

 
 
                      
                                           

                                                
                                            
                                            
                                            
                                            
                                            

                                            
                   

                        
図 5 流路形状の模式図 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
  図6  S字型フィンの形状 
 
 

尚、図６で θ= 52°、lx = 3.7825 
mm、df = 0.8 mm、dy = 2.7 mm であ
る。 

 
 
 
 
 

３．２ 試験設備 
試験ループの模式図を図７に示す。 
低圧タンクに蓄えられた CO2 は圧縮機によって昇
圧される。高圧となった CO2は油分離器を通過した
後ガス加熱器 1（加熱容量 1.9kWの電気ヒータ）に
よって加熱される。その後のガス冷却器 1 によっ
て CO2を設定温度として、PCHE-M型試験体の高温側
に導入する。試験体を出た CO2は減圧弁で減圧され
制御用の流量計 1を通る。その後ガス加熱器 2（加
熱容量 2.2ｋWの電気ヒーター）によって圧縮機入
口での温度が低くなりすぎないように加熱され、
細かい温度調節を受けた後、 
 

表 1  流路内 S字型フィンの形状パラメータ 
 

 
低圧タンクに戻る。また、ガス冷却器 2 の後に流
量計 2が設置されている。       
高温側 (CO2側) の入口圧力は最大圧力13 MPa, 精
度 ±0.25%の圧力計で測定され、熱交換器の入口
／出口間の差圧測定には、最大 400 kPa, 精度
±0.15%の差圧計を用いている。CO2の流量計は測定
範囲20– 88 kg/hr, 精度 ±0.5%のものである。低
温側（水側）の入口圧力は最大圧力1MPa, 精度 
±0.5%の圧力計で測定され、入口・出口間の差圧
測定に、最大 100 kPa, 精度±0.15%の差圧計を用
いている。水の流量計は測定範囲0.5-120 kg/hr, 
精度 ±0.5%のものである。CO2および水の入口部お
よび出口部には熱電対を設置し、試験前に校正を
行った。またそれらとは別に、熱交換器内部に予
め、水側の流路内8本、CO2側流路の直近に8本の熱
電対が組み込まれている。 

 

 
図7 試験ループの模式図 
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フィン角度 θ,(°)  52 52 

フィン長さ|AB|,(mm) 4.8 14.4 
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流路幅 dy-df,(mm) 0.87 6.17 
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３．３ 試験条件 
実験はCO2側の試験部への入口圧力、温度及び流量
を変えて行なった。給湯器の運転条件は市水の温
度に依存して変動するので、最低温度（冬季）と
最高温度（夏季）条件にて試験を行なった。表2に
試験条件を示す。 
 

表 2 給湯器試験条件 
 

 
３．４ 試験結果 
試験開始後、装置全体が定常状態になるまで約2-3
時間かかる。また、設定（流量 等）を変更すると
安定するまでに15-20分かかる。データを測定する
際には、定常に達したかどうかをみるために最低5
分間数値変動が無いことを確認してからのデータ
を用いた。CO2の温度や圧力・差圧は直接観測した
ものを用い、流量は流量計の値をその時の温度・
圧力によって補正した。それらの補正式は流量計
の製造元から与えられたものである。水側は温
度・圧力・差圧・流量すべて測定値をそのまま用
いた。また、全ての値は5分間の平均値を用いた。
PCHE-M型伝熱性能の実験値は次の式から導かれる
Uexpで算出した。 

mhot TFA

Q
U


exp

,       (1) 

ここで  

)(5.0 hotcold QQQ    

)( ,, incoldoutcoldcoldcold hhWQ  ,          

)( ,, inhotouthothothot hhWQ  , 

(2) 

無次元の係数Fは熱交換器出入口部において完全
に対向流とならないことに起因する補正値である。
他方、出入口部においては流速が上がっており、
そのために局所的な熱伝達率は増加する。流速の
増加による熱伝達率の増加と対向流でないことに
よる伝熱性能の低下の効果は相殺しあうため、今

回は補正係数Fは1として計算した。 
CO2の比熱の温度依存性を考慮に入れて、平均温度
差は次の式を用いて計算した。 

  


Q

coldhot

m

QTQTdQ

Q
T

0

)()(

,         (3) 
 

(5) 

ここで、高温側流路・低温側流路の温度は、圧力
が交換熱量に対して直線的に変化するという仮定
の下、各入口からのエンタルピーの変化量で計算
した。式(3)は比熱が一定であると仮定されるとき
の対数平均温度差の算出式に相当する。CO2の物性
値はPROPATH5)を用いて算出した。局所熱伝達率は
ヌッセルト数を用いて以下のように示される。た
だし、レイノルズ数・ヌッセルト数の次数は経験
的に得られたものである。 

6.08.0

1

6.08.0

1

PrRe

  ,PrRe

coldcoldcold

hothothot

CNu

CNu




.                (4) 

 

(6) 

総括熱伝達係数の計算値Ucalcは伝熱量の関数とし
て次のように示される。 

)()(

1

1
)(

QhA

A

kA

tA

Qh

QU

coldcold

hot

wall

wallhot

hot

calc







,    (5)  

(7) 

ここで局所熱伝達率hhot, hcoldはヌッセルト数から
得られたものである。これらの式を用いて必要伝
熱面積Acalcおよび平均総括熱伝達率

calc
U は次のよ

うになる。 

 


Q

calc

calc

QTQU

dQ
A

0
)()(
,                (6) 

FAT

Q
U

calc

m

calc


 0 . 

 

(8) 

C1は以下の項の和を最小とする値として求める。 

min)(
exp

1

2exp 


N

i

i

calc

i UU .               (7) 
(9) 

圧力損失は積分の形で次のように表される。 

 


Q

h

L

h TU

dQ
f

AD

LGdl
f

D

G
P

0

2

0

2 22


.     (8) 

 

(10) 

CO２側圧力損失係数は C2×Re-bの形で表される。次
数bの最適値はBlasius公式に類似し0.25であった。 

25.0

2

 eRCf                             (9) 

定数C2は以下の項の和を最小とする様に定めた。   

それぞれの平均値は以下のようにして求めた (レ
イノルズ数の場合) 

 圧力, 
MPa 

入口温
度, °C 

出口温
度, °C 

流量, 
kg/h 

試
験
① 

高
温
側 

12 100 ―――
―― 

40, 
45, 
50, 
60, 
65 

低
温
側 

0.25  85 ――
――
― 

試
験
② 

（
給
湯
器
運
転
条
件
） 

高
温
側 

9.5, 
10.5, 
11.5 

118 ―――
―― 

40, 
45, 
50, 
60, 
65 

低
温
側 

0.25 （冬季）
7, 

（夏季）
22  

90 ――
――
― 

min)(
exp

1

2exp 


N

i

ii PP .               (10) 



A

av dA
A

0

Re
1

Re .                       (11) 
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４． 実験結果と考察 
４．１ マイクロチャンネル試験体の特性 

レイノルズ数に対する交換熱量の結果を図８
に示す。レイノルズ数が増えるに従って交換熱量
が増加している。点が広く散乱しているのはCO2と
水の入口温度が実験ごとに異なっているためであ
る。高温側（CO2側）のレイノルズ数に対する圧力
損失を図９に示す。レイノルズ数の増加に伴って
滑らかに増大している。圧力損失の最大値はCO2流
量83 kg/hの際に得られたものである。 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
  
 

 
 
 
 
 

図8 レイノルズ数に対する交換熱量 
   

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
 
 
 

図9 高温側（CO2側）のレイノルズ数に対するCO2
の圧力損失 

 
 

式(4)、(9)を用い、係数Ｃ１,Ｃ２  を実験でベスト
フィットした。その結果、Ｃ１＝0.0473,Ｃ２＝2. 29 
を得た。 
図１０は、総括熱伝達係数の実験式による予測値
を実験値に対して示す。図１１は同様に圧力損失
の実験値と予測値の比較を示す。偏差はいずれも
５％であった。これより、得られた実験式は流体
によらず適用でき、かつ、４．２節に述べるが、
異なる流路形状に対しては、定数のみの変更で式
(4)、(9)を適用できることがわかった。ヌッセル

ト数と圧力損失係数の評価に用いた、レイノルズ
数・プラントル数の範囲は以下の通りである。レ
イ ノ ル ズ 数 : 2×104≤ Rehot≤ 2×105;  
115≤ Recold≤ 1580 、 プ ラ ン ト ル 数 : 
0.96≤ Prhot≤ 5.9;  1.9≤ Prcold≤ 11.4。  
ヌッセルト数は、同じレイノルズ数、プラントル
数下で、円管乱流強制対流熱伝達でのDittus 
Boelter式の約２倍の値を持つ。また、平均総括熱
伝達率に関して、商用CFDコードFLUENTによる評価
値よりも５％大きい値が得られた。 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

図10 総括熱伝達率の実験値と計算値の比較 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

図1１  圧力損失の実験値と計算値の比較 
 
 

４．２ マイクロチャンネル試験体と 
二重管型試験体による試験結果の比較 

 
ＣＯ２を冷媒とするコンパクト熱交換器として

給湯器（商品名エコキュートとして家庭に普及）
がある。代表的なものが二重管型なので、これを
ベンチマークにしてPCHE-Mを比較評価した。 
図１２は試験に供した二重管型熱交換器を示す。

高圧の超臨界二酸化炭素（高温側冷媒）の流路が
水流路をらせん状に周回し、溶接されている。 
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図１２ 二重管型試験体 

 
 
 

 
 
本試験体とPCHE-M型に対して得られた試験結果か
ら性能比較を行った。まず、それぞれの交換熱量
に対する総括伝熱係数の関係を求め、続いて必要
とされる熱量に応じた伝熱面積を求めた。式（4）
式（9）における係数として、二重管型熱交 
換器については、Ｃ１＝0.010,Ｃ２＝0.155  を得た。
伝熱面積より熱交換器の長さが求まるため、圧力
損失を計算することができる。表3にPCHE-M型と二
重管型の性能比較に用いた試験条件を、表4に
PCHE-M型と二重管型の性能比較結果を示す。但し、
中温給湯の交換熱量が6.02kWの場合は、試験結果
は無く、計算で比較評価したものである。比較結
果で体積比に関しては交換熱量が同じなので、体
積が小さい程性能が良く、圧力損失は小さい程良
い事になる。PCHE-M型は高温給湯、中温給湯条件
共に二重管型より優れた熱水力特性を示すことが
わかった。PCHE-Mに対する二重管型の体積比は７
であり、コンパクト化が達成されている。 
 
４．３ ソーラーガスタービン用熱交換器の設計 
開発した伝熱相関式を用いて、図２に示したソー
ラーガスタービンサイクルに用いる熱交換器、Ｒ 
ＨＸとＩＨＸのサイズを求めた。要求性能 
ＲＨＸの温度効率０．９８ 
ＩＨＸの圧力損失０．４％（８０ｋＰａ） 
を、表１のCO2側流路のＳ－フィンを用いて実現す
る場合の所要寸法は、 
RHX(300MW）：0.85m(流路長さ)＊2.3m*2.3m=4.6m３ 

IHX(50MW):0.25m(流路長さ)*2m*2m=1m３ となる。 
 
これより、熱交換器のサイズはRHXで支配されるこ
とがわかる。この程度の寸法であれば、レシーバ 

 
表 3 PCHE-M型と二重管型の比較に用いた試験条件 
 

 
 
 
表 4 PCHE-M型と二重管型の性能比較結果 

 
 
の代表寸法が約１０ｍであるので、製作上、レイ
アウト上も許容できると考えられる。仮に二重管
型を用いると、この７倍の寸法になり製作据付に
困難が伴うと考えられる。これより、マイクロチ
ャンネル熱交換器の有効性が示されたと言える。 
ここで、ＩＨＸの圧力損失目標値をサイクル計算 
（図２）では絶対圧力の１．２％としたのに対し
て、圧力損失を０．４％として寸法を評価した。
この理由はPCHE-Mの性能が予想を越えて良好であ
ったことで、機器据付面積は増える傾向ではある
が、サイクル効率向上に資する０．４％の方を選
択して検討した。結果は、ＩＨＸの容積は、この
場合においてもＲＨＸと比較して相対的に小さく
レイアウト上のインパクトは小さいことがわかる。 
 
 
５．まとめ 
超臨界二酸化炭素を作動媒体とするソーラーガス
タービンサイクルで高いサイクル効率を実現する
には、高性能の熱交換器が必要である。その有力
候補であるマイクロチャンネル熱交換器を対象に
試験体を製作、実験し、伝熱と流動の熱水力特性
が優れていることを確認した。 
（１） 熱交換器の内部流体の物性値が変化する

系で、実験データから平均総括熱伝達率を
導出する方法を明らかにした。 

（２） それを用いて超臨界二酸化炭素と水を熱
媒体とする実験体系で、汎用性のあるヌッ
セルト数と圧力損失係数の実験式を得た。 

（３） 得られた熱伝達実験式は、円管乱流熱伝達
のDittus Boelter式の約２倍、二重管型試
験体の約４．７倍の伝熱促進効果がある。 

給湯 
条件 

必要伝熱面積, m2 必要体積, m3 体積比  圧力損失 
ΔPCO2, kPa 

二重管型 PCHE-M 二重管型 PCHE-M 二重管型 PCHE-M 二重管型 PCHE-M 

I 
高温 

 
0.180 

 
0.286 

 
0.0098 

 
0.0014 

 
7.0 

 
1 

 
238 

 
170 

II 
中温 

 
0.139 

 
0.221 

 
0.0076 

 
0.0011 

 
7.0 

 
1 

 
474 

 
229 

給
湯 
条
件 

CO2側 水側 交換
熱量 
kW T, ℃ P, 

MPa 
W, 
kg/h 

T, ℃ P, 
MPa 

W, 
kg/h 入

口 
出口 入

口 
出
口 

高
温 

118 16 11.5 57.8 7 90 0.25 48 4.63 

中
温 

83 27.8 10 102 17 65 0.25 108 6.02 

 

a) Cross-section b) ECO_CUTE heat exchanger 

Fig. 7. ECO_CUTE heat exchanger test section 
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（４） マイクロチャンネル熱交換器は、二重管型
との体積比で１：７のコンパクト化が可能
である。 

（５） 出力２３ＭＷｅのクローズドサイクルガス
タービンを構成する熱交換器を試設計し、
熱負荷が最大の再生熱交換器の容積が許
容できる範囲にあることを確認した。 
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記号の説明 
 
A        伝熱面積（ｍ２）  
AC      流路面積（ｍ２）   

│AB│    フィン長さ（ｍ） 
C      未定定数（－） 
Dh      水力等価直径（ｍ） 
df      フィン間隔（ｍ） 
F      補正係数 (－)  
f            圧力損失係数（－） 
G      質量流束（ｋｇ/ｍ２ｓ） 
ｈ      熱伝達率（Ｗ/ｍ２Ｋ） 
Ix          半周期長さ（ｍ） 
k      熱伝導率（Ｗ/ｍＫ） 
L      熱交換器長さ（ｍ） 
ｌ      熱交換器長さ方向座標（ｍ） 
Nu     ヌッセルト数（＝ｈＤｈ/ｋ）（－） 
P      圧力（Ｐａ） 
Pr      プラントル数（－）  
ΔP     圧力損失（Ｐａ） 
ＰＣＨＥ  Printed Circuit Heat Exchanger 
Q      交換熱量（Ｗ） 

Re      レイノルズ数（=DhG/μ）（－） 
T      温度（Ｋ） 
ΔT     流体間温度差（Ｋ） 
Δt     壁厚さ（ｍ） 
U      総括熱伝達率（Ｗ/ｍ２Ｋ） 
v      比体積（ｍ３/ｋｇ） 
W      質量流量（ｋｇ/h） 
 
ギリシャ語 
μ     粘性率（Ｐａ・ｓ） 
ρ     流体密度（ｋｇ/ｍ３） 
θ     フィン角度（ｄｅｇ） 
 
添字 
hot     高温流体側 
cold    低温流体側 
m      平均 


